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Study on Mechanism of Unstable Vibration  
in Frictional Power Transmission Devices  
and Stabilization Methods to Suppress Unstable Vibration 
Katsuhiko SANDO 
Abstract 
This doctoral thesis elucidates the mechanism of unstable vibration in frictional power transmission 
devices (reduction gear type, stepped transmission type, and continuously variable transmission type) 
and presents a design method to stabilize unstable vibration. Each of the three types of power 
transmission devices has a different basic structure. Therefore, their vibration mechanisms are also 
different. Three types of power transmission devices have a common problem. The common problem 
is minimum modeling for deriving the stabilization method. 
A difficulty in elucidating mechanisms of unstable vibration in reduction gears lies in the fact that 
factors causing instability do not coincide with factors causing unstable vibration. Thus, the energy 
method is used to analyze vibration causes. Derivation of stabilization methods requires minimal 
modeling, including the sources of vibration. Routh–Hurwitz stability criterion is applied to the 
derived model. 
Unstable vibration in a stepped transmission is a phenomenon known as judder. Judder is caused 
by the negative friction gradient characteristics of the roller surface. This doctoral dissertation aims at 
judder suppression through control without cost increase by utilizing existing transmission motors and 
computers. The control theory applied is 𝐻∞Control.  
A difficulty in elucidating the mechanism of unstable vibration in continuously variable 
transmissions is to find the instability elements in a complex hydraulic circuit. In the stabilization 
method, the descriptive function method is applied to the linearization problem of vibration elements 
with discontinuities. By using the descriptive function method, a reproducible machine design method 
is presented. 
By discussing the above, this doctoral dissertation has proposed an inexpensive and effective 
stabilization method with practical considerations and has shown the importance of model-based 
development. Furthermore, this doctoral thesis has contributed to vibration engineering, control 
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第 1 章 序論 
３ 
変速機としては手動変速機と自動変速機の 2 種類に大別される．21 世紀以降の内燃機関のみ
を積んだ自動車に搭載されている変速機の主流は自動変速機である．自動変速機は有段変速機
である AT(Automatic Transmission)から始まっている．表 1-1 は自動車用変速機の年表である[2]． 
 
Table. 1-1 History of transmission 
 
 
1908 年に T 型フォードにセミ AT ともいえる 2 段変速機が搭載された．セミ AT には現在の
AT にも使用されている摩擦型動力伝達装置として湿式クラッチが使用された．その後，1939 年
に GM より世界初の乗用車用量産型変速機として AT が発表された．この時の AT が Hydra-Matic
である．Hydra-Matic はフルードカップリングにプラネタリーギヤを組み合わせた前進 4 速に後
進段を設けた構造である．現在の AT の原形は Hydra-Matic であると言える．Hydra-Matic の誕生
後，自動変速機は 1900 年後半から 2000 年にかけて動力性能と燃費性能の向上を目的に進化を
する．自動変速機の進化は 2 極化しており，一方は有段ギヤを有する AT の多段化である．もう
一方は CVT(Continuously Variable Transmission)の誕生による無段変速機である．AT の多段化と
CVT の開発は徐々に激化することとなる．AT の多段化の進化は 1989 年に日産自動車が世界で
初めて 5 速 AT をセドリック/グロリアに搭載し発売したのが最初と言える．その後少し間をお
き 2001 年に BMW が 6 速 AT を 7 シリーズに搭載し発売する．2003 年には Volkswagen より
Golf32 に搭載し 6 速 DCT が発売された．2006 年にトヨタ自動車よりレクサス LS460 に搭載し 8
速 AT が発売され，2017 年に同じくトヨタ自動車がレクサス LC500 に 10 速 AT を搭載した．こ
のように動力性能を重視した上で燃費を向上させていく方策が多段化 AT 開発である． 
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め多段化 AT では限界があり，内燃機関を搭載した自動車において CVT(無段変速機)が理想形と
なる． 
 
Table. 1-2 Typical exhaust gas regulations 
 
Date of issue 
Gasoline Diesel 
NOx(mg/km) NOx(mg/km) PM(mg/km) 
Euro 0 Oct. 1991 1,000 1,600 None 
Euro 1 Jul. 1992 490 780 140 
Euro 2 Jan. 1996 250 730 100 
Euro 3 Jan. 2000 150 500 50 
Euro 4 Jan. 2005 80 250 25 
Euro 5 Sep. 2009 60 150 5 
Euro 6 Sep. 2014 60 80 5 
 
CVT にはベルト式とトロイダル式の 2 種類がある．ベルト式 CVT は 1975 年にボルボ 66 に世
界で初めて搭載された．その後 1984 年にスバルジャスティに電子式 CVT が量産車として初め
て搭載された[4]．2002 年には日産自動が 3.5 ㍑の排気量に対応したベルト式 CVT を開発し，ベ
ルト式 CVT の伝達トルクを大幅に向上させることに成功した．これにより，小型車にしか搭載
できなかったベルト式 CVT を D/E セグメントの車両へと拡大させた． 
トロイダル式 CVT はフルトロイダル型とハーフトロイダル型がある．フルトロイダル型の歴
史は古く，1877 年の Hunt の米国特許 197,472 号が歴史上最初の文献として有名である．フルト
ロイダル型は 1907 年に Lambert より一度実用化され自動車に搭載されている[5]．この時のフル
トロイダル型 CVT は「フリクションドライブカー」とよばれ直接金属同士を接触させ動力を伝
達させていた．そのため，耐久性が低く直ぐに市場から姿を消した．一方，ハーフトロイダル型
CVT は 1932 年の Jacob の特許が最初を言われ，1943 年 Wright Aeronautical 社によって開発が着
手された．1950 年にスイスで産業機械用に実用化されているがフルトロイダル型と同様に姿を
消している．トロイダル式 CVT の開発は長く耐久性との闘いであったと言える．転機が訪れた
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に日産自動車からエクストロイダル CVT の名前で Y34 型セドリック・グロリアに搭載し世界で
初めてハーフトロイダル型 CVT が発売された[8]．その後，2005 年ハーフトロイダル型 CVT は
非常に高額であったため惜しまれながらも生産は中止された．一方，フルトロイダル型 CVT は





型 CVT の性能を超える変速機は誕生していない．ハーフトロイダル型 CVT の生産が中止とな
った 2005 年以降，自動車用 CVT としては金属ベルトを使用したベルト式が主流となり多くの
自動車に搭載されている．現行の変速機の中でベルト式 CVT は，内燃機関のみを搭載した自動
車において理想系となる． 






























1-2.1. ベルト式 CVT 
ベルト式 CVT は金属表面に CVT 油内の添加剤により境界潤滑膜を形成し動力を伝達する
[9][10][11]．潤滑状態は境界潤滑と EHL の混合潤滑領域にあると考えられる．つまり現れる摩擦
係数は境界潤滑膜の摩擦係数と EHL 膜の摩擦係数に接触割合をかけた値の合算値 
 
𝜇𝐵−𝐶𝑉𝑇 = 𝜆𝐵𝐿 × 𝜇𝐵𝐿 + (1 − 𝜆𝐵𝐿) × 𝜇𝐸𝐻𝐿 (1 − 2) 
      
となる．𝜇𝐵−𝐶𝑉𝑇はベルトとプーリ間で発現する摩擦係数，𝜇𝐵𝐿は境界潤滑膜の摩擦係数，𝜇𝐸𝐻𝐿は







1-2.2. トロイダル式 CVT 
トロイダル式 CVT はベルト式 CVT に対して油膜が厚く EHL の潤滑領域となる．よって動力
伝達は EHL 膜のせん断応力によって伝達される．EHL 膜のせん断応力は 
 
𝜏 = 𝜇𝑑 (
𝑑𝑢𝑜𝑖𝑙
𝑑𝑦
) (1 − 3) 
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1-3.2. 有段変速機 
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本論文は全 6 章より構成される． 






































































摩擦には静止摩擦と動摩擦の 2 つに区分され，さらに動摩擦は潤滑摩擦と乾燥摩擦の 2 つに
区別ができる，本博士論文で取り扱う不安定振動に関連する摩擦は潤滑摩擦となる．潤滑環境下
での摩擦特性を Fig. 2-1 に示す．Fig. 2-1 中の𝜂は粘度，𝜔は速度，𝑃は荷重である．潤滑摩擦は 3




































































































































































𝐹 = ∫𝜏𝑦 𝑑𝐴 (2 − 5) 
 
𝑚 = ∫(𝜏𝑥𝑦 − 𝜏𝑥𝑥)𝑑𝐴 (2 − 6) 
 
と求まる．このとき，塑性域は滑り発熱による油膜の閃光温度を考慮した限界せん断応力の補正
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𝜋𝑑𝐸𝑝𝐸𝑇ℎ𝑐𝑃𝑚𝑒𝑎𝑛 (2 − 8) 
 
𝐸𝑇 = 1 − 0.0002 × 2
𝑠−𝑡𝑃𝑚𝑒𝑎𝑛 × (𝑇0 − 40) (2 − 9) 
 
𝐸𝑝 = 1 − 𝑓




粘弾塑性モデルにて導出したトラクション係数を Fig. 2-2 に示す．計算条件は表 2-1 である．
Fig. 2-2 の結果から分かるように，トラクション係数は滑り速に対して非常に強い非線形性を有
している．なお，Fig. 2-2 の結果は 2 円筒試験で得られた実験結果と一致する． 
 
 
Fig. 2-2 The 𝜇 − 𝑉 characteristics of the friction transfer surface of a friction transfer device. 
 
Table. 2-1 Conditions for calculating the traction coefficient. 
Input roller radius[m] 0.05 
Input roller radius of curvature[m] 500 
Output roller radius[m] 0.05 
Output roller radius of curvature[m] Flat 
Input roller rotation speed[rpm] 1,000~2,000 
Output roller rotation speed[rpm] 1,000 
Pressing force[N] 50,000 
Oil temperature[℃] 40 
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2-2.2. クーロン摩擦力 
クーロン摩擦力は不連続摩擦であり，2 面間の接触状態によって一般的に 4 つのモデルであら
わされる[34]．Fig. 2-3 はクーロンの摩擦モデルである． 
 
(Ⅰ)               (Ⅱ) 
 
(Ⅲ)               (Ⅳ) 
 
Fig. 2-3 Coulomb friction model 
 
Fig. 2-3 の(Ⅰ)は最も単純化されたクーロン摩擦のモデルである．モデル式は 
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となる．Fig. 2-3 の(Ⅲ)は 2 面間に潤滑油が存在する場合である．滑り速度に比例して油の粘性
力が作用するためモデル式は 
 





































𝐷1 = 𝑎1 > 0 (2 − 16) 
 
 












| > 0 (2 − 18) 
 
𝐷𝑛−1 = |
𝑎1 𝑎3 ⋯ 𝑎2𝑛−3
𝑎0 𝑎2 ⋯ 𝑎2𝑛−4
⋮ ⋮ ⋱ ⋮
0 0 ⋯ 𝑎𝑛−1
















最大値)を用いて一巡伝達の𝐻∞ノルム 1 より小さくなるように定義し制御器を求める． 
 
 












Fig. 2-5 Coulomb friction model 
 
Fig. 2-5 に示す入力波形を 
 







+∑ (𝑎𝑘𝑠𝑖𝑛𝑘𝜔𝑡 + 𝑏𝑘𝑐𝑜𝑠𝑘𝜔𝑡)
∞



























 𝑑𝜔𝑡   (2-25) 
 
である．記述関数法によって線形化した解析対象をナイキストの定理を応用した図的解法によ
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Fig. 2-6 のシステムにおける特性方程式は 
 
1 + 𝑁(𝑎)𝐺(𝑠) = 0       (2-26) 
 













(a)                        (b)                         (c) 
Fig. 2-5 Application of the describing function to the nyquist theorem 
 







































































































おいて，不安定振動が発生する実験結果が得られた．実験装置の概略図を Fig. 3-2 に，実験結果
を Fig. 3-3 に示す．実験装置は駆動ダイナモと吸収ダイナモとで稼働させており，出力ローラと
吸収ダイナモ間は捩じり剛性の低いシャフトでつなげている．2 つのローラは摩擦伝達に必要と
なる最低面圧を確保するため，最低限の押付力を与えて組んでいる．これにより，くさびローラ








Fig. 3-1  This is a cam friction type reduction gear using a wedge effect. The feature of this model is 
that pressing force can be varied by using the input torque, and the minimum pressing force 
can be given according to the torque. 
 
 











Fig. 3-4 は Fig. 3-3 の FFT 解析結果である．周波数は回転数及びトルクに依存性はなく 17Hz で
ある． 
 
Fig. 3-2  This is an experimental traction drive variator of a parallel shaft type. The 𝑥 in the figure 
indicates the amount of movement in translational direction of the wedge roller. In the actual 
experiment, the displacement in the 𝑥-direction is measured in addition to rotational speed 
and torque.  
Fig. 3-3  This is the result of an experiment at 1000 rpm, where torque is applied with a ramp input from 















𝑚𝑖 − 𝑖𝑖?̈?𝑖 =
𝜇(𝑑𝑉)
tan 𝛼
𝑘2𝑥𝑟𝑖 (3 − 1) 
 









𝑘2𝑥𝑟𝑜 − 𝑖𝑜?̈?𝑜 = 𝑐𝑑𝑠?̇?𝑑𝑠 + 𝑘𝑑𝑠𝜃𝑑𝑠 (3 − 2) 
 
ここで，𝑖𝑜  [kg m
2] は出力ローラの慣性モーメント，𝜃𝑜  [rad] は出力ローラの角度，𝜃𝑑𝑠  [rad] は
吸収ダイナモと減速機と吸収ダイナモをつなぐシャフトのねじれ角度，𝑟𝑜  [m] は出力ローラの
半径である．式(3-3)は出力ローラと吸収ダイナモ間の低剛性のシャフトをばねとする 1 自由度
のモデル式である． 
Fig. 3-4  This shows the results of experimental FFT analysis of the self-excited vibration in Figure 3-
3. From the analysis result, vibration frequency is 17Hz. 
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𝑖𝑑𝑠?̈?𝑑𝑠 + 𝑐𝑑𝑠?̇?𝑑𝑠 + 𝑘𝑑𝑠𝜃𝑑𝑠 = 𝑚𝑑𝑠 (3 − 3) 
 
ここで，𝑚𝑑𝑠 [Nm] は駆動負荷抵抗，𝑖𝑑𝑠 [kg m
2] は吸収ダイナモと減速機と吸収ダイナモをつ
なぐシャフトの慣性モーメント，𝑐𝑑𝑠 [Nm ∙ s/rad] は吸収ダイナモと減速機と吸収ダイナモをつ
なぐシャフトの減衰係数である．式(3-4)はくさびローラの並進運動のモデル式である． 
 
𝑚?̈? + 𝑓𝑠𝑝?̇? + 𝑘2𝑥 − 𝑘1(𝑥0 − 𝑥) =
𝜇(𝑑𝑉)
tan𝛼
𝑘2𝑥 (3 − 4) 
 
ここで，𝑚 [kg] は入力ローラ(くさびローラ)の質量， 𝑓
𝑠𝑝















Fig. 3-5  Layout of the motor, transmission, and drive shaft in the bench experiment.  The drive motor 
and the reduction gear are connected by a rigid body.  
Fig. 3-6  This is a model of a parallel-shaft traction gearbox. The spring (𝑘2) placed in the translational 
direction of roller is not actually installed. This spring is not actually located . In fact, it is in  
radial direction. Here, it is converted to the translational direction for ease of calculation. 
 
 















Table 3-1 Parameters used for calculations in the kinematic model. 
𝑖𝑖 0.1 kg m
2 
𝑖𝑜 0.1 kg m
2 
𝑖𝑑𝑠 0.38 kg m
2 
𝑚 4 kg 
𝑘1 6.0 × 10
2 N/m 
𝑘2 1.2 × 10
6 N/m 
𝑘𝑑𝑠 3000 Nm/rad 
𝑟𝑖 0.05 m 
𝑟𝑜 0.05 m 




Fig. 3-7  This is a characteristic diagram of the traction coefficient versus slip velocity. In the creep 
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Fig. 3-8  This is a calculation result using a nonlinear simulation model that is consistent with the actual 
machine. The vibration of 17 Hz is generated as in the actual machine. 
 
 







この結果から 2 つの仮説がたてられる．1 つ目の仮説は，くさびローラに加わる 2 つの力の位
相差の拡大による不安定振動である．くさびローラには押付けカムによってカムの傾斜を登る
力と，対になっている出力ローラの反力によりカムの傾斜を降る力が作用する．2 つの力の位相
差が 180 度となり，不安定振動が発生するという仮説である．2 つ目の仮説は，くさびローラと
出力ローラ間に発生する 2 つの滑り速度の位相差の拡大による不安定振動である．滑り速には
ローラの回転運動にともなう滑り速度と，並進運動にともなう滑り速度の 2 つがある．2 つ滑り














Fig. 3-9  This is the result of calculating the slip velocity due to rotational motion and the slip velocity 
due to translational motion in a nonlinear simulation. The slip velocity due to rotational motion 
is same phase as the slip velocity due to translational motion. Equation (3-5) shows that the 
slip velocity due to rotational motion acts in the direction of increasing friction coefficient, 

















モデルを再定義するために，3-3 節までに使用していた変数の一部をリセットする．Fig. 3-11 は
減速機モデルの模式図である．式(3-6)はくさびローラに加わる静的な力のつり合い式である． 
    
𝐾2?̂? sin 𝛷 − 𝐾1(𝛿 − 𝑋) = 𝜇𝐾2?̂? cos𝛷 (3 − 6) 
  
?̂? = 𝑋 sin 𝛷 (3 − 7) 
  










Fig. 3-10  A practical example of a friction type reducer using a wedge effect. The structure on the left is 
planetary, and the wedge angle is designed by shifting the center of sun roller and ring roller. 
The figure on the right shows a parallel shaft type, where the center of input/output roller and 
the center of wedge roller are shifted to design wedge angle. It was found in this study that these 
reducers may cause unstable vibration. 
 
 
第 3 章 くさび効果を活用した押付けカムを用いた摩擦型動力伝達装置の減速機 
３３ 
𝑀?̈? + 𝐶1?̇? + 𝐾2𝑋 sin













𝐼𝑖 ∙ ?̈?𝑖 = 𝑀𝑖 − 𝐹𝑡 ∙ 𝑅𝑖 (3 − 10) 
 
𝐼𝑜 ∙ ?̈?𝑜 = 𝐹𝑡 ∙ 𝑅𝑜 −𝑀𝑜 (3 − 11) 
 







摩擦係数は滑り速度の関数として表現しその摩擦係数特性を Fig. 3-12 に示す． 
 
Fig. 3-11  Reduction gear model with generalized wedge effect. 
 
 













(𝑅𝑖?̇?𝑖 − 𝑅𝑜?̇?𝑜 − ?̇?cos𝛷) (3 − 13) 
 
(𝑅𝑖?̇?𝑖 − 𝑅𝑜?̇?𝑜 − ?̇?cos𝛷) ≥ 𝑉𝑚𝑎𝑥の場合 
 
𝜇[∆𝑉] = ?̂? (3 − 14) 
 




常回転近傍における微小振動の挙動を考えるため，𝑋 = 𝑋0 + 𝜉, ?̇? = ?̇?, ?̈? = ?̈?, ?̇?𝑖 = 𝜔𝑖 + ?̇?𝑖 , ?̈?𝑖 =






(𝑅𝑖?̇?𝑖 − 𝑅𝑜?̇?𝑜 − ?̇? cos𝛷)として，式(3-9)式(3-10)式(3-11)に
代入し，微小量𝜉，𝜉𝑖，𝜉𝑜に関する線形 1 次の近似式は， 
 




Fig. 3-12  Starting from the sliding speed 𝑉𝑚𝑎𝑥, the slope is positive in the creep region on the left side 
and negative in the gross slip region on the right side. 
 
 




















cos2𝛷 𝑅𝑜 cos𝛷 −𝑅𝑖 cos𝛷
𝑅𝑜 cos𝛷 𝑅𝑜
2 −𝑅𝑜𝑅𝑖
−𝑅𝑖 cos𝛷 −𝑅𝑜𝑅𝑖 𝑅𝑖
2































𝑑𝑡 ≤ 0 (3 − 17) 
 



















𝑑𝑡 ≤ 0 (3 − 19) 
 





𝑑𝑡 ≤ 0 (3 − 20) 
 
となる．𝑀, ?̃?, 𝐾の 1 周期中に働く仕事は負であり，振動エネルギーを収束させる方向に作用す
る．そのため，𝑀, ?̃?, 𝐾の要素が原因で不安定化はしない．これは，𝑀, ?̃?, 𝐾の行列が非対称性の特
性を持っていないためある．すなわち，𝐾の非対称性によって不安定化する．つまり，不安定化
の原因がくさびローラに作用する復元力𝐾の非対称性という予想は 1 つめの仮説と矛盾しない．
そこで，𝐾の非対称性が振動を伴う不安定化の原因になるのかを考える． 𝐶 + ?̃?は対象行列とな
るため，振動を減衰させる働きとなる．そこで𝐶 + ?̃? = 0と置き最も不安定化し易い条件で計算
する．減衰項は特性行列においてランク落ち，もしくは零固有値として数学的に取り扱っても問
題はないが，物理現象として取り扱いやすい𝐶 + ?̃? = 0とする． 𝜆を特性根とすると特性方程式は 
 
det[𝑴𝜆2 + 𝑲+ ?̃?] = 𝐼𝑜𝐼𝑖𝜆













り，1 つ目の仮説は成り立たず，くさびローラに加わる 2 つの力の位相差は，不安定化の傾向は
示すものの，自励振動にはならないことがわかった．そこで，2 つ目の仮説に注目する． 




を変換する．ローラの回転運動からなる滑り速度の相対微小変位を𝜂 = 𝑅𝑖𝜉𝑖 − 𝑅𝑜𝜉𝑜とし，並進運
動からなる滑り速度の微小変位をξとすると 
 














?̃?𝟐 = 𝛽𝑋0 [
cos2𝛷 −cos𝛷
−cos𝛷 1





], ?̃?𝟐 = 𝛽𝑣0 [
− cos𝛷 0
1 0
] , 𝛽 =
?̂?
𝑉𝑚𝑎𝑥
𝐾2 sin 𝛷 
 
となる．このとき，𝐶𝑜 , 𝐶𝑖は定常回転をおこなうために設置した減衰項であるため，𝜉𝑜 , 𝜉𝑖の特性
に対して作用しないものとみなし，𝐶𝑜 = 𝐶𝑖 = 0とする．さらに，𝐶1は常に系の安定化に寄与する







𝜆𝑡 , 𝜉2 = [
𝜉
?̂?





2 + ?̃?2𝜆 + (𝐾2 + 𝐾2)]𝜉2 = 0 →  𝑑𝑒𝑡[𝑴𝟐𝜆




















2𝛷 − (𝑀 +𝑀𝑟 𝑐𝑜𝑠
2𝛷)𝜔2} + 𝑀𝑟(𝐾1 +𝐾1 𝑠𝑖𝑛
2𝛷 − 𝛽𝑣0𝑐𝑜𝑠𝛷 − 3𝑀𝜔
2)𝜎 
+𝑖𝜔{𝑀𝑟(𝐾1 +  𝐾2 𝑠𝑖𝑛
2𝛷 − 𝛽𝑣0𝑐𝑜𝑠𝛷 −𝑀𝜔
2) + 2𝛽𝑋0(𝑀 +𝑀𝑟 𝑐𝑜𝑠


























𝛽𝑋0(𝜎 + 𝑖𝜔) cos
2 𝛼 + 𝑀(2𝑖𝜎𝜔 + 𝜔0
2 −𝜔2) −𝛽𝑋0(𝜎 + 𝑖𝜔) cos𝛷







] (3 − 29) 
 














をゼロとすると 2 つの滑り速度の比は 
 
 








𝜎 = (𝑐𝑜𝑠𝛷 +
2𝑀
−𝛽𝑋0𝑐𝑜𝑠𝛷
𝜎) + 𝑖 (
2(𝑀 + 𝑀𝑟 𝑐𝑜𝑠
2𝛷)
𝑀𝑟𝜔0𝑐𝑜𝑠𝛷





= 𝐴𝑒𝑖𝜙と置き，微小量σの 2 次以降をゼロとして求めると振幅は 
 













𝜎 (3 − 32) 
 
となる．また位相も同じように𝜎の 2 次以降をゼロとすると 
 


























𝐴 = 𝐴0 + 𝐴1𝜎, 𝐴0 = cos 𝛼 , 𝐴1 =
2𝑀
𝛽𝑥0 cos𝛼
(3 − 34) 
  

















𝐴0 cos(𝜔0𝑡 − 𝜙0)
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?̇?0d𝑡 = −𝜋𝛽𝑋0𝜔0 cos
2𝛷 
𝑊𝐶0,𝜉𝜂 = 𝑊𝐶0,𝜂𝜉 = ∫ (𝛽𝑋0cos𝛷?̇?0)
𝑇+2𝜋/𝜔0
𝑇
?̇?0d𝑡 = 𝜋𝛽𝑋0𝜔0 cos
2𝛷 (3 − 36) 


















?̇?0d𝑡 = 0 (3 − 37) 
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𝛥) cos2𝛷 = 𝑊𝐶0,𝜉𝜉 +𝑊𝐶1,𝜉𝜉𝛥 
𝑊𝐶,𝜉𝜂 = 𝜋(𝐴0 + 𝐴1𝛥)𝛽𝑋0√𝜔0
2 + 𝜔1
2𝛥 cos𝛷 cos(𝜙0 + 𝜙1𝛥) (3 − 44) 




𝛥) cos𝛷 = 𝑊𝐶0,𝜉𝜂 +𝑊𝐶1,𝜉𝜂𝛥  





𝛥) ≈ 𝑊𝐶0,𝜂𝜂 +𝑊𝐶1,𝜂𝜂𝛥 
 
𝑊𝐾,𝜉 = 0  
𝑊𝐾,𝜂 = −𝜋(𝐴0 + 𝐴1𝛥)𝛽𝑣0 𝑠𝑖𝑛(𝜙0 + 𝜙1𝛥) (3 − 45) 

















(3 − 46) 
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𝑊𝐹 = 𝑊𝐶 +𝑊𝐾 = 𝑊𝐾,𝜂 =
2𝜋𝛽𝑣0(𝑀 + 𝑀𝑟 cos
2𝛷)
𝑀𝑟𝜔0 cos𝛷
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𝑚𝑖 − 𝑖𝑖?̈?𝑖 =
𝜇(𝑑𝑉)
tan 𝛼










𝑚?̈? + 𝑓𝑠𝑝?̇? + 𝑘1𝑥 =
𝜇(𝑑𝑉)
tan𝛼
𝑘2𝑥 (3 − 53) 
 
である．ローラの接触面の滑り速度は以下のようになる．ただし，振動は μ-V 特性における正勾





( 𝑟𝑖?̇?𝑖 − 𝑟 𝑜𝜃?̇? − ?̇?) (3 − 54) 
 
ここで，式(3-51)～式(3-54)と Fig. 3-5 の摩擦特性と表 3-1 のパラメータを用いて，非線形シミュ
レーションを行い，不安定振動の発生条件が実機実験と同じであることを確認する．ただし，バ
ネ定数は𝐾 = 𝐾1 = 𝐾2としている．Fig. 3-13 は非線形シミュレーション結果である．非線形シミ
ュレーションでは，入力トルクを 2 秒から 3 秒にかけて 0Nm から 50Nm までをランプ応答で与








































(3 − 55) 
Fig. 3-13  This is a nonlinear simulation result using a friction type reducer model. As the wedge roller 
begins its translational motion, divergent vibrations are generated. This is the same as the 
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0 0 0 0 0 1
0 𝑟𝑖𝐺 0 −𝑟𝑜𝐺































, 𝑈 = [
𝑚𝑖
𝑚𝑑𝑠
























(𝑟𝑖?̃̇?𝑖 − 𝑟𝑜 ?̃̇?𝑜 − ?̃̇?) =
?̂?𝑘2
𝑉𝑚𝑎𝑥 tan 𝛼





det(𝑠𝐼 − 𝑃) = 
𝑖𝑖𝑖𝑜𝑚𝑠
6 + 𝑖𝑖𝑖𝑜{𝑚(𝐸𝑟𝑖 + 𝐹𝑟𝑜 + 𝐺) + 𝑓𝑠𝑝}𝑠
5 + 𝑖𝑖𝑖𝑜(𝐸𝑓𝑠𝑝𝑟𝑖 + 𝐹𝑓𝑠𝑝𝑟𝑜 − 𝐻 + 𝑘2 + 𝑘1)𝑠
4  
+{𝑖𝑖𝑖𝑜(𝐸𝑟𝑖 + 𝐹𝑟𝑜)(𝑘2 + 𝑘1 −𝐻) +𝑚𝐺𝐻(𝑖𝑜𝑟𝑖
2 + 𝑖𝑖𝑟𝑜







3 + 𝐼𝑖𝐼𝑜{𝑚(𝐸𝑟𝑖 + 𝐹𝑟𝑜 + 𝐺) + 𝑓𝑠𝑝}𝑠
2 + 𝐼𝑖𝐼𝑜(𝐸𝑓𝑠𝑝𝑟𝑖 + 𝐹𝑓𝑠𝑝𝑟𝑜 − 𝐻 + 𝑘2 + 𝑘1)𝑠 
+{𝐼𝑖𝐼𝑜(𝐸𝑟𝑖 + 𝐹𝑟𝑜)(𝑘2 + 𝑘1 − 𝐻) +𝑚𝐺𝐻(𝐼𝑜𝑟𝑖
2 + 𝐼𝑖𝑟𝑜
2)} (3 − 66) 
 








(𝑟𝑖𝐸 + 𝑟𝑜𝐹) +
𝑓𝑠𝑝
𝑚

































































































ーラの角速度とくさびローラの並進速度の位相差が最大となっている点で行い，?̃? = 0.129 ×
10−3[𝑚]，?̃? = 0.01である．ただし，μに関しては測定が本実験装置で測定ができないため，あ
らかじめ 2 円筒試験器で測定した𝜇 − 𝑉特性を使用している．その他のパラメータについては表
Fig. 3-14  Hydraulic circuit experimentally installed to suppress self-excited oscillations. It is not 
installed in the actual reducer. The wedge roller is pinched from both sides in accordance with 
the translational motion of the wedge roller. 
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3-1 の値を使用した．式(3-68)の左辺の設計式における算出結果は−1.8 × 105であり，不安定とな







































































































Rotational speed : 1000 rpm
Torque
Displacement
Fig. 3-15  This is the experimental data of the suppression of self-excited vibration by the experimentally 
installed hydraulic damper. The experimental conditions are 1000 rpm for input speed and 250 










Fig. 3-16 に示す構造とすることである．これら 2 つの方法を使用して式(3-69)の左辺が正となる
パラメータを設計する．表 3-2 は設計したパラメータである．表 3-2 を用いて式(3-69)の右辺を


















ョンにより確認する．その結果が Fig. 3-17 である．Fig. 3-17 の結果より，振動は発生していない
ため，式(3-69)の有効性を示すことができている．つまり，式(3-69)を満足することが安定化の条
𝑖𝑖 0.08 kg m
2 
𝑖𝑜 0.08 kg m
2 
𝑚 3 kg 
𝑘1 6.0 × 10
6 N/m 
𝑘2 1.2 × 10
6 N/m 
𝑘𝑑𝑠 3000 Nm/rad 
𝑓𝑠𝑝 0 
Fig. 3-16  A proposed structure of a wedge roller that not only suppresses self-excited vibration, but 
also supports mass reduction and quick torque response. 
 
 























Rotational speed: 1000rpm 
Fig. 3-17  Computational results of nonlinear simulations using a detailed model of the entire benchtop 
experiment. As a result of designing parameters of the reduction gear using Equation (3-69), 
it was confirmed that no self-excited vibration was generated. 
 
 

































































































































見を整理する．最後に第 4-9 節で結論を述べる．なお，第 4 章にて取り扱う変数は第 3 章で取り
扱った変数を全てリセットし取り扱うものとする． 
4-2. 制御対象概要 
Fig. 4-1 は平行軸トラクション変速機の概略図である．平行軸トラクション変速機は Low ギヤ
と High ギヤから構成される 2 段変速機である．Fig. 4-1 中の左側が Low ギヤとなる 1st，右側が
High ギヤとなる 2nd である．出力側のローラはクランクした軸上に配置されており，変速と摩
擦伝達に必要となる押付け力は，このクランク軸を回すことで制御される．また，このクランク








Fig. 4-1  Schematic diagram of a parallel-shaft traction gearbox. The rollers on the output side are 
located on a cranked shaft. The two rollers transmit power by traction drive. 
 
 












一つ目は，1st のローラのみが接触するクランク角度の範囲である．2 つ目は 2nd のローラの実
が接触するクランク角度の範囲である．3 つ目は 1st のローラと 2nd のローラの両方が接触する








1st と 2nd の押付け力特性を考慮すると，入力軸側のモデルは 
 




Fig. 4-2  A characteristic diagram of the pressing force against the crankshaft, which can be divided into 
four areas: the first is the area where only the first speed roller comes into contact; the second 
is the area where only the second speed roller comes into contact; the third is the area where 
both the first and second speed rollers come into contact; and the fourth is the neutral area 
where no roller comes into contact. The fourth is the neutral area. 
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となる．このとき， 𝜇1を 1st の摩擦伝達面の摩擦係数， 𝜇2を 2nd の摩擦伝達面の摩擦係数，  
𝑟𝑖1[m]を 1st の入力側ローラの半径， 𝑟𝑖2[m]を 2nd の入力側ローラの半径，𝐹𝑐1[N]を 1st 側の押付




2]を入力側に配置されている 1st ローラと 2nd ローラのイナーシャの合計値，𝜃𝑖[rad/s]
を入力ローラの角度とする．次に出力軸側のモデルは， 
 
𝐼𝑜?̈?𝑜 = 𝜇1(Δ𝑉1)𝐹𝑐1𝑟𝑖1 + 𝜇2(Δ𝑉2)𝐹𝑐2𝑟𝑖2 −𝐾𝑑𝑠(𝜃𝑜 − 𝜃𝑑𝑠) (4 − 2) 
 
となる．式(4-2)内で用いている，𝑟𝑜1[m]を 1st の出力側ローラの半径，𝑟𝑜2[m]を 2nd の出力側ロー
ラの半径， 𝐼𝑜[kgm












Δ𝑉1 = 𝑟𝑖1?̇?𝑖 − 𝑟𝑜1?̇?𝑜 , Δ𝑉2 = 𝑟𝑖2?̇?𝑖 − 𝑟𝑜2?̇?𝑜 (4 − 4) 
 
となる．なお，式(4-1)，式(4-2)より 1st の押付力𝐹𝑐1と 2nd の押付力𝐹𝑐2は独立した制御入力に見









から 2nd への変速)を取り扱う． Fig. 4-3 に平行軸トラクション変速機のオートアップ変速のタ
 
 





































て 2nd によるトルクの引き込み量を改善させるため， 2nd の伝達力分のトルクをフィードバッ
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ク制御にて与える．この 2nd の伝達力は推定摩擦力と推定摩擦係数を計算し求めている．推定摩
擦力は使用するトラクション油を用いて 2 円筒試験装置にて𝜇 − 𝑉特性を測定したものを使用し，
入出力ローラの回転数センサ値から求められるローラ表面の滑り速度から求めている．次に，推
定押付け力は Fig. 4-2 のクランク角度と押付け力の関係を用いる．実験ではクランク角センサか







+ 𝜇2(𝛥𝑉2)𝐹𝑐2 (𝑟𝑖2 − 𝑟𝑜2
𝑟𝑖1
𝑟𝑜1
) (4 − 5) 
 
となる．このとき，入出力ローラの角加速度を零として𝑀𝑖 = 𝜇1(𝛥𝑉1)𝐹𝑐1𝑟𝑖1 + 𝜇2(𝛥𝑉2)𝐹𝑐2𝑟𝑖2と𝑀𝑜 =


















(4 − 6) 
 
となる．出力トルクは𝑀𝑜 = 𝜇2(𝛥𝑉2)𝐹𝑐2𝑟𝑜2とあるため，2nd の押付け力を𝐹𝑐2 = 𝑚2𝜃𝑐𝑟𝑎𝑛𝑘 + 𝑛2と線
形近似する．近似における 𝑚2，𝑛2の値は，実際の変速制御では Fig. 4-2 において，クランク角
度に対して 5 度毎に代表点を取り，各代表点周りでの線形 1 次近似を求め Map 化する． 














を選択する．Table 4-1 は非線形シミュレーションに用いるパラメータである．Table 4-1 内で使
用するイナーシャ及びバネ定数は実機とパラメータ同定を行い求めた値である．また，非線形シ
ミュレーション内で使用する摩擦特性は予め 2 円筒試験で測定し．測定した滑り速度に対する
































































































Fig. 4-4  This is a nonlinear simulation result. Since judder is an unstable vibration that occurs when 
power is transmitted while sliding, the sliding speed of the 2nd gear, which continues to slide 
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ルクフェーズでは 2nd ローラだけではなく，1st ローラも接触した状態である．この 1st のロー
ラ面の𝜇 − 𝑉勾配は正勾配となる．つまり，トルクフェーズでは 2nd の𝜇 − 𝑉勾配と 1st の𝜇 − 𝑉勾


























値，𝐶𝑚[Nm ∙ s/rad]を変速用モータの粘性， 𝐼𝑚[A]を変速用モータ電流，𝐾𝑡[Nm/A]をトルク定数
である． 















Fig. 4-6 に設計値の確からしさの確認のため，歪ゲージで測定した 1st と 2nd の押付け力合力












Fig. 4-5  This is a variator of a parallel-shaft traction gearbox. The rollers are mirror-finished to transmit 
power by traction drive. 
Fig. 4-6  This is a comparison of the crankshaft and pressing force characteristics between the designed 
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Fig. 4-7  Design of a servo control system for a gear shift motor. The servo control is a two-degree-of-
freedom model matching control. 
Fig. 4-8  These are the measured values of the required current when the crankshaft is rotated in the 
positive and negative directions. The required current was measured by rotating the crankshaft 
at extremely low speed to ignore the effects of inertia and viscosity of the roller. 
1st to 2nd direction 
2nd to 1st direction 
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サーボ系のパラメータを Table 4-2 に示す．イナーシャ，粘性項，バネ定数に関してはパラメ
ータ同定を行い制御対象のモデルは実機と整合性を確保している． 
 
Table 2 Parameter of servo control 
𝐽𝑚 0.0006 kgm
2 
𝐶𝑚 0.0024 Nm/(rad/s) 
𝐾𝑡 0.052 Nm/A 
𝑇𝐶𝑅(Nm) 
In case of 1st to 2nd: Blue line of Fig. 4-8 





𝐶𝑃𝐷(𝑠) 2 + 0.06𝑠  
𝐻(𝑠) 
8883
















Fig. 4-9  This is a calculation result of the STEP response of a servo-designed speed change motor using 
nonlinear simulation results. 
 
 


























Fig. 4-10  Result of checking the STEP response of the gearshift motor in an actual machine 
experiment. It can be seen that the actual angle follows the normative response well. 
 
 




















に対して入力を押付け力𝐹𝑐，出力を 2nd の滑り速度Δ𝑉2とする．0.1 秒刻みで抽出する代表点周り
での摩擦係数は 
 
𝜇1(Δ𝑉1) = 𝛼1Δ𝑉1 + 𝛽1, 𝜇2(Δ𝑉2) = 𝛼2Δ𝑉2 + 𝛽2 (4 − 8) 
 





































































Frequency  [Hz] 
Fig. 4-12  This is the frequency response during the inertia phase, drawn by linear approximation with 
representative points in 0.1 second increments. 
 
 




Fig. 4-11 中のような 1 次近似が容易であったため𝜇設計が適用しやすかったと言える．具体的に
は，従来のクラッチジャダー発生時の𝜇 − 𝑉勾配の傾きは約-2%対して，平行軸トラクション変速
機の𝜇 − 𝑉勾配の傾きは最大で約-20%となり約 10 倍である．本章で取り扱う摩擦力性を適用す







































構成である．Fig. 4-13 において𝐶𝑃𝐼(𝑠)の出力は押付力になっているが， Lookup Table によってク
ランク角度に換算される．また，各センサ信号には通信遅れがある．ここで，Fig. 4-13 中のΔ𝑉∗
はモータの回転数センサ信号と変速機の出力側回転数から算出されるイナーシャフェーズ中の
目標滑り速度である．𝐿𝑐は演算処理により発生する無駄時間であり𝐿𝑐 = 5𝑚𝑠𝑒𝑐， 𝐿𝑑は通信によ




𝑤 = Δ(s)𝑧, [
𝑧
𝑦] = 𝐺(𝑠) [
𝑤
𝑢
] , 𝑢 = 𝐾(𝑠)𝑦 (4 − 10) 
 
に対して，‖𝛥‖∞ ≤ 1 のときに‖𝑇𝑧𝑤‖∞ < 1を達成する𝐾(𝑠)を設計するものである．ただし，𝑇𝑧𝑤(s)
は(4-10)式において，𝛥(𝑠)を切り離した時の𝑤から𝑧への閉ループ伝達関数である．一般化プラン
ト𝐺(𝑠)の構成を Fig. 4-14 に示す． 無駄時間要素は一次パデー近似として一般化プラントに組み
込み制御器を算出する． 
 
Fig. 4-13  Judder suppression controller incorporated in gear shift control. The judder suppression 
controller is implemented in a cascaded manner with respect to the commanded crank angle 
by the gear shift control. 
 
 









制御器𝐾(𝑠)の算出に用いた平行軸トラクション変速機のパラメータは Table 1 を使用する． 
ノミナルプラントはパラメータ同定をおこない実機と振動周波数，変速中のトルク変化がよ
く一致する非線形シミュレーションを用いてイナーシャフェーズ内で代表点を抽出し導出する．








(4 − 11) 
 
𝑁0
𝐶(𝑠) = −35.6𝑠5 + 29.9𝑠4 − 8.56 × 104𝑠3 + 5.61 × 103𝑠2 
−1.27 × 10−9𝑠 − 1.96 × 10−24 (4 − 12) 
 
𝐷0
𝐶(𝑠) = 𝑠6 + 1.59 × 103𝑠5 + 4.61 × 104𝑠4 + 4.77 × 103𝑠3 








−1.02𝑠2 − 8.80𝑠 − 18.4
𝑠3 + 164𝑠2 + 3510𝑠 + 1.98 × 104




Generalized plant 𝐺(𝑠) 
 
 






ジャダー抑制制御器は MATLAB の Robust Control Toolbox により算出をしている．算出された
制御器は 7 次の双プロパーな制御器となる．ジャダー抑制制御器の演算を行うのは ATCU であ








(4 − 15) 
 
𝑁(𝑠) = −0.697𝑠4 − 5000𝑠3 − 3.83 × 105𝑠2 − 3.55 × 106𝑠 − 7.23 × 104 (4 − 16) 
 









る．非線形シミュレーションの計算条件は，駆動モータ軸上で 1000rpm，駆動トルクは 25Nm と
し，出力側の走行抵抗は駆動モータのトルクと釣り合うように与える．なお，温度依存性をもつ
トラクション油については，供給油温が 80℃の時のものを使用する．この温度は，自動車にお
いて外気温が 20[℃]のときの平均的な変速機の温度である．変速は 1st から 2nd へのオートアッ
プ変速とする．Fig. 4-15 と Fig. 4-16 に非線形シミュレーションによる計算結果を示す．なお，
Fig. 4-15 と Fig. 4-16 内のジャダー振動波形は Fig. 4-4 と同じものを使用している．変速制御は 4-
 
 








化であり，Fig. 4-16 が変速における 2nd ローラの滑り速度の時間変化である． 
出力トルクは変速前後でなるべく段差が出来ないように駆動モータ及び摩擦力を制御してい
る．変速は零秒付近より開始され 1 秒付近までは 1st ローラが接触した状態となるトルクフェー
ズであるため，ジャダーは発生していない．すなわち，1st ローラの接触面の摩擦力は正勾配で
あり，2nd ローラの接触面の負勾配が加わったとしても変速機全体としての摩擦特性は正勾配と












































Fig. 4-15  Time variation of output torque during gear shift. The red line shows the results of nonlinear 
simulation without judder suppression control, and the blue line shows the results of nonlinear 
simulation with judder suppression control.  
 
 









































Fig. 4-16  Time variation of slip velocity during gear shift. The red line shows the results without judder 
suppression control, and the blue line shows the results of nonlinear simulation with judder 
suppression control. 
Fig. 4-17  Standby for Bench Top Experiment of Parallel Shaft Traction Transmission. A temperature 
controller is used to control the temperature of the oil in the transmission in order to conduct 
the experiment under the same conditions throughout the year. 
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Variable Speed Motor 
Fig. 4-18  
  
Prototype of Parallel Shaft Traction Transmission. An inexpensive DC motor is used as the 
gearshift motor to satisfy the gearshift speed. 
Fig. 4-19  
  
Control configuration for the experiment on the bench. There are two controllers, one for 
speed change and judder control. The other is for servo control of the speed change motor. 
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Fig. 4-20 と Fig. 4-21 に実験結果を示す．Fig. 4-20 が平行軸トラクション変速機の出力トルク
と実クランク角度の時間変化であり，Fig. 4-21 が 2nd ローラの滑り速度の時間変化である．変速











Fig. 4-20  Results of bench experiments of output torque and actual crank angle during gear shift. 
The red line shows the results without judder suppression controller, and the blue line 
shows the results with judder suppression controller. 
 
 
























Fig. 4-19  Results of a benchtop experiment on the slip speed during gear shift. It can be seen that the 
calculated judder suppression controller suppresses the judder. 
 
 
















































































































題となる．これは第 3 章，第 4 章と共通となる課題である． 
 
 
































Fig. 5-1  Schematic diagram of a belt-type CVT. 
 
 











Hydraulic Exhaust Port 
Pressure Valve Solenoid 
Pressure Valve Spool 
Oil pressure Valve 
Supply Hydraulic Pressure Port 
Oil pressure Sensor 
Hydraulic cylinder 
Fig. 5-2  Model of the CVT hydraulic system. A solenoid proportional valve is located upstream, and 
a pressure proportional valve is located downstream. The hydraulic cylinder to be controlled 
is located at the downstream end. 
Fig. 5-3  The experimental results of a CVT incorporating a solenoid proportional valve with a large 
Coulomb friction force indicate instable oscillations in the downstream pressure. Based on the 
results of FFT analysis, the frequency of unstable oscillations is 8 to 10 Hz. 
 
 
第 5 章 無段変速機の押付け力発生用油圧装置における安定性 
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油圧シリンダの上流部の圧力はおおむね 8～10Hz の振動周波数であることが分かる．  
次に，CVT に発生している不安定振動が電磁比例弁単体でないことを明確にすることを目的
に，電磁比例弁の自身による単体実験を実施する．電磁比例弁単体での実験結果を Fig. 5-4 に示
す．実験では電磁比例弁内のソレノイドにランプ入力を与え，CVT のユニット実験において不













Fig. 5-4  This is the result of a single unit test of a solenoid proportional valve. It can be seen that the 
friction of the solenoid proportional valve that generates unstable vibration is large. This 
friction is the Coulomb friction force. 
 
 











𝑚𝑠 ∙ ?̈? + 𝑅𝑠 ∙ ?̇? + 𝑅 ∙ sign(?̇?) + 𝑘𝑠 ∙ 𝑥 = 𝐹sin(2𝜋𝑓𝑡) (5 − 1) 
 
𝑅𝑠 =
𝜋 ∙ 𝜇 ∙ 𝐿𝑠 ∙ 𝐷𝑠
𝛿𝑠

















































Fig. 5-5  Simulation results of spool displacement when a sin wave is input to a solenoid proportional 

























(𝑚𝑠 + 𝜌𝑉𝑠) ∙ ?̈? + 𝑅𝑠 ∙ ?̇? + 𝑅 ∙ sign(?̇?) + 𝑘𝑠 ∙ 𝑥 = 𝑃𝑠𝑟 ∙ 𝐴𝑠𝑟 + 𝐹𝑠𝑗 + 𝐹𝑚 (5 − 3) 
 
𝐹𝑠𝑗 = −𝜌 ∙ 𝑄𝑠𝑜 ∙ 𝑣𝑠𝑜 ∙ cos𝜃 (5 − 4) 
 
𝑄𝑠𝑟 = 𝐶𝑠𝑟 ∙ 𝐴𝑠𝑟𝑜√
2(𝑃𝑠𝑜 − 𝑃𝑠𝑟)
𝜌























𝑄𝑠𝑜 = 𝑄𝑠𝑖 − 𝑄𝑒𝑥ℎ (5 − 7) 
 
𝑄𝑠𝑜 = 𝐶𝑠𝑜 ∙ 𝐴𝑠𝑜√
2(𝑃𝑠𝑖 − 𝑃𝑠𝑜)
𝜌
(5 − 8) 
 
𝑄𝑠𝑒𝑥ℎ = 𝐶𝑠𝑒𝑥ℎ ∙ 𝐴𝑠𝑒𝑥ℎ√
2(𝑃𝑠𝑖 − 𝑃𝑠𝑒𝑥ℎ)
𝜌
(5 − 9) 
 
𝑄𝑠𝑖 = 𝐶𝑠𝑖 ∙ 𝐴𝑠𝑖√
2(𝑃𝑠𝑠 − 𝑃𝑠𝑖)
𝜌

















































Table 5-1 Electromagnetic Proportional Valve (EPV) parameter of nonlinear model. 
𝑚𝑠 0.348E-03 kg EPV Spool Mass 
𝐿𝑠 2.45E-02 m EPV spool sliding part length 
𝐷𝑠 8.49E-3 m EPV spool diameter 
𝛿𝑠 3.40E-5 m EPV spool radial clearance 
𝑅 0.06 N Coulomb's frictional force acting on the EVP spool 
𝑘𝑠 1800 N/m Spring constant of the spring located in the EVP 
𝑉𝑠 1.00E-06 m
3 Volume of oil in the EVP spool into which the supply oil flows 
𝐴𝑠𝑟 5.34E-06 m
2 Area of the spool where the pressure of the oil fed back to the 
EPV by the oil path on the discharge side is given. 
𝐴𝑠𝑟𝑜 4.15E-06 m
2 Area of the orifice located in the feedback oil path on the 
discharge side of the EVP 
𝐴𝑠𝑜 8.31E-06 m
2 Orifice area on the discharge side of the spool valve 
𝑃𝑠𝑠 1.5 MPa Supply hydraulic pressure 
𝑉𝑠𝑜 6.77E-07 m
3 Delivery Pipe Volume of the EVP 
 
式(5-3)から式(5-11)を用いて，スプール便に STEP 応答を入力した際の非線形シミュレーショ














Fig. 5-6  This is a schematic diagram of the oil flow in a valve. The oil flow in the valve can be thought 
of as a network orifice. 
 
 














































































































Fig. 5-7  This is the result of a single unit test of a solenoid proportional valve. It can be seen that the friction 
of the solenoid proportional valve that generates unstable vibration is large. This friction is the 
Coulomb friction force. 
Fig. 5-8  Effect of Phase Delay due to Coulomb Frictional Force in Solenoid Proportional Valves. The phase 
delay due to the Coulomb friction force alone is not sufficient to destabilize the valve. 
 
 
















(𝑚𝑐 + 𝜌𝑉𝑐) ∙ ?̈? + 𝑅𝑐 ∙ ?̇? + 𝐾𝑐 ∙ 𝑦 = 𝑃𝑠𝑐 ∙ 𝐴𝑐 − 𝑃𝑐𝑟 ∙ 𝐴𝑐𝑟 + 𝐹𝑐𝑗 (5 − 12) 
 
𝑅𝑐 =
𝜋 ∙ 𝜇 ∙ 𝐿𝑐 ∙ 𝐷𝑐
𝛿𝑐
(5 − 13) 
 
𝐹𝑐𝑗 = −𝜌 ∙ 𝑄𝑐𝑜 ∙ 𝑣𝑐𝑜 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝜃 (5 − 14) 
 
𝑄𝑐𝑟 = 𝐶𝑐𝑟 ∙ 𝐴𝑐𝑟𝑜√
2(𝑃𝑐𝑟 − 𝑃𝑐𝑜)
𝜌
(5 − 15) 
 
𝑄𝑠𝑠 = 𝐶𝑐𝑐 ∙ 𝐴𝑐𝑐𝑜√
2(𝑃𝑠𝑜 − 𝑃𝑠𝑐)
𝜌





























𝑄𝑐𝑜 = 𝑄𝑐𝑖 − 𝑄𝑐𝑒𝑥ℎ (5 − 18) 
 
𝑄𝑐𝑜 = 𝐶𝑐𝑜 ∙ 𝐴𝑐𝑜√
2(𝑃𝑐𝑖 − 𝑃𝑐𝑜)
𝜌
(5 − 19) 
 
𝑄𝑐𝑒𝑥ℎ = 𝐶𝑐𝑒𝑥ℎ ∙ 𝐴𝑐𝑒𝑥ℎ√
2(𝑃𝑐𝑖−𝑃𝑐𝑒𝑥ℎ)
𝜌
(5 − 20) 
 
     𝑄𝑐𝑖 = 𝐶𝑐𝑖 ∙ 𝐴𝑐𝑖√
2(𝑃𝑐𝑠 − 𝑃𝑐𝑖)
𝜌










ここで，不安定振動が発生している Fig. 5-3 の実験結果を確認すると，油圧シリンダから圧力
比例弁に逆流している油の流量は 0.01 [L/s]と非常に少ないことが分かる．そのため，不安定振
動の 1 振幅あたりでの油圧シリンダ内の体積変化に換算すると，1×10-3～1.25×10-3 [L]となり油









(𝑄𝑐𝑣 − 𝑄𝑐𝑐) (5 − 22) 
 
 





















アンダーラップ特性を Fig. 5-10 に圧力比例弁のアンダーラップ特性を Fig. 5-11 に示す．非線形
シミュレーション内で使用する CVT 油の圧力毎の体積弾性係数は机上計算にて Map を作成し































































































































Fig. 5-9  This is the result of a nonlinear simulation where the Coulomb friction force is set to cause 
unstable vibration in the experiment. The phase gap between the spool of the pressure 
proportional valve and the spool of the solenoid proportional valve is 180deg, and it can 
be confirmed that unstable vibration is occurring. 
 
 




Table 5-2  The parameters related to the pressure proportional valve and the oil chamber downstream of  
the pressure proportional valve (PPV) used in the nonlinear simulation. 
𝑚𝑐 1.85E-2 kg PPV Spool Mass 
𝑃𝑃𝑉 𝑠𝑝𝑜𝑜𝑙 𝑚𝑎𝑠𝑠𝐿𝑐 2.49E-02 m PPV spool slide length 
𝐷𝑐 9.33E-03 m PPV spool diameter 
𝛿𝑐 3.33E-05 m PPV spool radial clearance 
𝐾𝑐 75 N/m The spring rate of the spring installed in the PPV. 
𝑉𝑐 5.48E-06 m
3 Oil volume in PPV spool 
𝐴𝑐 2.27E-04 m
2 PPV control pressure surface area  
𝐴𝑐𝑟 6.83E-05 m
2 PPV return pressure surface area 
𝐴𝑐𝑟𝑜 7.85E-07 m
2 PPV orifice area where return pressure is input 
𝐴𝑐𝑐𝑜 5.03E-07 m
2 PPV control pressure side orifice area 
𝐴𝑐𝑜 1.26E-05 m
2 PPV orifice area Outlet pressure side 
𝑃𝑐𝑠 1.5 MPa Oil supply pressure supplied to the PPV 






























Spool Displacement of Electromagnetic Proportional Valve[m]
×10-3
𝐴𝑠𝑖 : Supply 
Port 
𝐴𝑠𝑒𝑥ℎ : Exhaust Port 
Fig. 5-8  Connection between valve opening area and spool displacement of a solenoid proportional 
valve. The solenoid proportional valve has the characteristic of underlap. 
 
 






























































𝐴𝑐𝑒𝑥ℎ : Exhaust Port 
𝐴𝑐𝑖 : Supply Port 
0.5 [MPa] 
1.5 
Fig. 5-9  Connection between valve opening area and spool displacement of a pressure proportional 
valve. The pressure proportional valve has the characteristic of underlap. 
Fig. 5-10  This is the relationship between the air content in the oil and the volume modulus of elasticity 
under each pressure. A lookup table is used in the simulation. The air content in the oil is about 
10% to 20%. 
 
 






𝑀𝑠 ∙ ?̈? + 𝑅𝑠
′ ∙ ?̇? + 𝐾𝑠 ∙ 𝑋 = 𝐹𝑚 + 𝑃𝑠𝑜𝑙 ∙ 𝐴𝑠𝑟 (5 − 25) 
  
𝑅𝑠




(5 − 26) 
 
𝑄𝑐 = 𝑄𝑣 − 𝐴𝑠𝑟 ∙ ?̇? (5 − 27) 
 
𝑄𝑠𝑣 = 𝐺𝑠𝑣 ∙ 𝑋 − 𝑌𝑠𝑣 ∙ 𝑃𝑐 (5 − 28) 
 













𝑀𝑐 ∙ ?̈? + 𝑅𝑐












(5 − 31) 
 
  
𝑄𝑐𝑣 = 𝑄𝑐𝑜 + 𝐴𝑐𝑟 ∙ ?̇? (5 − 32) 
 
  
𝑄𝑐𝑜 = 𝐺𝑐𝑣 ∙ 𝑌 − 𝑌𝑐𝑣 ∙ 𝑃𝑡 (5 − 33) 
 
  
𝑃𝑐𝑐̇ = 𝐾𝐻𝐿 ∙ (𝑄𝑐𝑣 − 𝑄𝑐𝑐) (5 − 34) 
 
 




































𝑍(𝑡) = −𝐷(−𝜋 ≦ 𝜔𝑡 < 0),𝐷(0 ≦ 𝜔𝑡 < 𝜋) (5 − 35) 
Fig. 5-11  This is a block diagram of the linearized hydraulic system model. The structure is a cascade 




































(5 − 38) 
 
∠𝑁(𝑎) = 𝑡𝑎𝑛−1 (
𝐴1
𝐵1








電磁比例弁を簡略化したクーロン摩擦力を考慮した 1 自由度モデルは 
 
𝑀 ∙ ?̈? + 𝐶 ∙ ?̇? + 𝑅 ∙ 𝑠𝑖𝑔𝑛(?̇?) + 𝐾 ∙ 𝑥 = 𝐹 ∙ sin(2𝜋𝑓) (5 − 40) 
 
となる．一方，クーロン摩擦力をヒステリシスとして置き換えた際の 1 自由度モデルは 
 
𝑀 ∙ ?̈? + 𝐶 ∙ ?̇? + 𝐾 ∙ 𝑥 = 𝐹 ∙ sin(2𝜋𝑓) ∙ 𝑁(x) (5 − 41) 
 
となる．ここで𝑁(𝑥)はクーロン摩擦力を変換したヒステリシスであり，|𝑁(𝑥)| ≤ 1とする．次に






























Fig. 5-12  Compare the hysteresis model with the Coulomb friction force model. This result shows that 
both models are in good agreement. This shows that the Coulomb friction force can be 
expressed as hysteresis. 
Fig. 5-13  Model diagram of hysteresis 
 
 



































 𝑚(𝑎 sin 𝜔𝑡 −
𝑏
2






)                           
𝜋
2




)               𝜋 − 𝜃 < 𝜔𝑡 ≤ 𝜋
(5 − 42) 
 

















Fig. 5-15  Convert hysteresis to time axis 
𝑁(𝑎) 
𝑎𝑠𝑖𝑛𝜔𝑡 𝐴1𝑐𝑜𝑠𝜔𝑡 + 𝐵1𝑠𝑖𝑛𝜔𝑡 
Fig. 5-14  Non-linear element 
 
 










 ∫ 𝑚 (𝑎 sin 𝜔𝑡 −
𝑏
2






























 ∫ 𝑚 (𝑎 sin 𝜔𝑡 −
𝑏
2



























2,  𝜙 = tan−1
𝐵1
𝐴1

























































































, sin 𝜃 =
𝐵
√𝐴2 − 𝐵2







𝜔 (5 − 52) 
 
に変換できる．ここで， 𝑓は入力信号の周波数であり，𝜔 = 2𝜋𝑓である．次に，式(5-43)を逆フー
リエ変換すると 
 
√𝐴2 − 𝐵2 ∙ 𝑢 [𝑡 −
𝜃
𝜔






次に，1 自由度モデルと，1 自由度モデルにヒステリシスを含めた非線形モデルと，1 自由度
モデルにヒステリシスの記述関数を含めた線形近似モデルとを比較する．1 自由度のモデルは  
 




𝑀 ∙ ?̈? + 𝐶 ∙ ?̇? + 𝐾 ∙ 𝑎 = 𝐹 ∙ 𝑁(𝑎) (5 − 55) 
 
 
第 5 章 無段変速機の押付け力発生用油圧装置における安定性 
 
１００ 
となる．このとき，|𝑁(𝑎)| ≤ 1とする．1 自由度モデルにヒステリシスの記述関数を含めた線形
近似モデルは 
 
𝑀 ∙ ?̈? + 𝐶 ∙ ?̇? + 𝐾 ∙ 𝑎 = 𝐹 ∙ √𝐴2 − 𝐵2 ∙ 𝑢 [𝑡 −
𝜃
𝜔





















Fig. 5-16  This is an evaluation of the approximation error on the time axis. The figure on the left shows 
the Coulomb friction force equivalent of the unstable vibration. In the right figure, the 
Coulomb friction force is greater than the left figure. 
 
 












𝑀 ∙ ?̈? + 𝑅 ∙ 𝑠𝑖𝑔𝑛(?̇?) + 𝐾 ∙ 𝑥 = 𝐹 (5 − 57) 
 
となる．1 自由度モデルにヒステリシスを線形化した記述関数を加えたモデルは，  
 





























さらに，Fig. 5-17 の 1 自由度のクーロン摩擦力モデルの結果より，低周波数域ほど位相遅れは
大きいことから，安定解析を行う上で最も厳しい条件は振動している周波数帯の低周波側であ

























Fig. 5-18 に示す． 
ヒステリシス要素である𝑁は電磁比例弁𝐺𝑠𝑣側（𝐹𝑚から𝑃𝑠𝑜𝑙までのブロック）に配置される．ま
た，電磁比例弁𝐺𝑠𝑣と圧力比例弁𝐺𝑐（𝐴𝑐𝑃𝑠𝑜𝑙から𝑃𝑐𝑐までのブロック）は複雑に組み合わさるのでは





Fig. 5-17  Error Evaluation in the Frequency Domain. The approximated complex function model is 
in close agreement with the nonlinear model. 
 
 


















𝑃𝑠𝑜𝑙 (5 − 60) 
 
となる．𝐺𝑐3が式(5-60)に含まれないのは，閉ループに入っていないためである．以上の検討によ













(5 − 62) 
 
Fig. 5-18  This is a block diagram of a linearized model of a hydraulic system including hysteresis 
elements. In order to apply the Nyquist stability discriminant method, the hysteresis element, 
which is a function of vibration amplitude, and the linearized element of the hydraulic 
circuit, which is a function of frequency, are separated. 
 
 












弁側の代表点を示す．表 5-4 に圧力比例弁側の代表点を示す． 
 
 
Table 5-3  Linearized model electromagnetic proportional valve (EPV) parameters. 
𝑀𝑠 1.18E-03 kg EPV spool mass + Mass flow rate of the spool valve 
𝑅𝑠 1.91 N·s/m The coefficient of friction on the spool of the EPV is the sum 
of friction and induced attenuation from the hydraulic orifice 
𝐾𝑠 7.55E+03 N/m Equivalent stiffness to spring stiffness with the addition of jet 
force applied to the EPV spool 
𝐾𝐻𝑆 1.12E+12 Pa/m
3 Oil stiffness in the PPV control chamber 
𝑌𝑠𝑟 6.82E-07 m
3/s/Pa Linearized leakage coefficient of oil between EPV and PPV 
𝑌𝑠𝑣 1.02E-11 m
3/s/Pa EVP leakage gain  
𝐺𝑠𝑣 -5.43E-01 m





Fig. 5-19  The system is a Lur’e system.  In order to apply the graphical solution of Nyquist's stable 
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Table 5-4   Parameters of the pressure proportional valve (PPV) in the linearized model. 
𝑀𝑐 2.30E-2 kg PPV spool mass + mass flow rate of the spool valve 
𝑅𝑐 2.18 N·s/m The viscosity coefficient of PPV is the sum of friction and 
damping by the hydraulic orifice 
𝐾𝑐 75.2 N/m Equivalent stiffness, which is the sum of the restoring force 
by the spring and the restoring force by the jet force of the 
PPV spool 
𝐾𝐻𝐿 3.56E+11 Pa/m
3 Modulus of elasticity of volume of oil in the oil chamber 
𝑌𝑐𝑐 2.32E-11 m
3/s/Pa Linearized leakage coefficient of the PPV control line oil 
path 
𝑌𝑐𝑟 2.38E-11 m
3/s/Pa Linearized leakage coefficient of the return oil path located at 
the output side of the PPV 
𝑌𝑐𝑣 1.23E-11 m
3/s/Pa PPV leakage gain 
𝐺𝑐 -9.86E-2 m


































テムである．Fig. 5-20 中の𝜔は周波数，aは振幅とする．Fig. 5-20 中の左図には赤い線の振幅軌跡
と青い線の周波数軌跡において共有点が 2 つ発生している．この 2 つの交点をを A 点，B 点と
する．仮に A 点で振動が発生していたとする．この時 A 点での振動振幅が大きくなろうとする
と油圧システムは右側，すなわち安定領域となり振動振幅が元の大きさに戻される．また A 点
より振動振幅を減少させると油圧システムは左側，すなわち不安定領域となり振動振幅は増幅
される．つまり A 点においては，振幅が増大しても減少しても A 点に帰着する復元力が働くた



















𝜔 ⇒ ∞ 
Fig. 5-20  This is a graphical solution using Nyquist's stable discriminant method. The figure on the left 
is the result of the analysis for the Coulomb friction force, which causes unstable vibration in 
the actual experiment. The right figure shows the analysis result with the Coulomb friction 
force, which does not cause unstable vibration in the actual machine experiment. 
The occurrence of vibration is consistent with that of the actual machine experiment. 
 
 




 Fig. 5-20 の結果より，不安定振動を発生させないための機械要素設計を考えると，方策は大き





































































































駆動系の 4 つの視点において，それぞれ以下の成果が得られた． 
振動工学に対しては，これまで安定化法が明らかにされていなかった不安定振動のメカニズ
ムを解明することで従来の不安定振動の分類の中で新たな派生領域を示した．不安定振動は，摩
擦振動・時間遅れによる自励振動・係数励振・流体励起振動の大きく 4 つに分類される．第 4 章






































論じた．導出したモデル式を用いて機械要素設計法による対策を検討した (第 3 章)．有段変速
機の不安定振動 (ジャダー) 問題に対して，固有課題となる遅いアクチュエータを用いたジャダ
ー抑制制御の制御設計法を検討した．共通課題となる安定化法を導出のための最小限のモデル
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